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ABSTRAKT: 
 
Diplomová práce se zabývá návrhem mechanismu spalovacího motoru, který umožňuje 
dosáhnout většího expanzního poměru než poměru kompresního. V práci je ověřena hlavní 
výhoda motoru s tímto mechanismem, kterou je vyšší tepelná účinnost motoru oproti 
konvenčnímu vznětovému motoru. Dále jsou zde vyšetřovány průběhy kinematických veličin, 
síla od tlaku plynů a setrvačné síly, které působí v jednotlivých vazbách mechanismu. 
Poslední část práce se zabývá pevnostní kontrolou vybraných částí navrženého mechanismu. 
 
 
KLÍČOVÁ SLOVA: 
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ABSTRACT: 
 
The diploma thesis deals with mechanism of combustion motor that enables greater expansion 
ratio then compression ratio. The main advantage of motor mechanism is verified in thesis, 
which is greater thermal efficiency then compared to conventional diesel motor. Additionally, 
there are investigation of kinematic variables, force of gas pressure and inertia forces, which 
operates in different bindings mechanism. The last part deals witch strength of selected parts 
of the proposed mechanism.   
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1. ÚVOD 
 
 V dnešní době se rozvíjejí technologie a systémy spalovacích motorů, které mají 
společné to, že se snaží snížit spotřebu a emise motoru. Do těchto technologií lze zařadit 
i spalovací motor s prodlouženou expanzí. To, že použitím této technologie lze zvýšit 
účinnost motoru, což má za následek právě snížení spotřeby a emisí je známé již od roku 
1882, kdy James Atkinson poprvé popsal cyklus, který měl kompresní poměr výrazně menší 
než poměr expanzní. 
 Použití motoru v praxi bylo spojeno s mnoho problémy. Prodloužené expanze se 
dosahovalo speciálními klikovými mechanismy. První byl Atkinsonův motor a později 
Andreaův motor. Tyto motory sice dosahovali nižší spotřeby, ovšem také menšího litrového 
výkonu, což nebylo žádoucí a proto se v praxi příliš neujaly. Nejmodernější metoda jak 
dosáhnout Atkinsonova cyklu je použít takové časování sacích ventilů, aby se při kompresním 
zdvihu zavřel sací ventil daleko za dolní úvratí a tím se zkrátí kompresní poměr. Tato metoda 
ovšem není bezproblémová. Hlavní její nevýhodou jsou velké pulzace tlaku v sacím systému 
motoru a vytláčení části směsy paliva se vzduchem zpět do sacího potrubí. Proto tento systém 
mohl být nasazen pouze u motorů se vstřikováním paliva. Použití u motoru s karburátorem 
není vhodné, protože se příliš mění tlak v difuzoru a dochází ke špatnému odměřování paliva. 
Dále není metoda pozdního zavření sacího ventilu vhodná pro přeplňované motory a to 
z důvodu velkých pulzací v sacím systému. Tato nevýhoda je velmi nepříjemná zvláště u 
vznětových motorů, které se v dnešní době používají převážně jako přeplňované. 
 Tato práce se zabývá právě mechanismem Aktinsonova a Andreaova motoru. V první 
části se práce zabývá zhodnocením předností a nedostatků, které jednotlivé varianty nabízí. 
Dále je zjišťováno, jakých hodnot prodloužení expanze vůči kompresi musí nabývat, aby bylo 
zvýšení účinnosti co možná nejvyšší.  
 Ve druhé části diplomové práce se zabývám návrhem hlavních rozměrů obou 
mechanismů a výběrem nejvhodnější varianty z hlediska stanovených požadavků na motor. 
Pro ověření zvýšení účinnosti motoru je zde sestaven teoretický p-v diagram a je zjištěna 
účinnost motoru u navrženého řešení a účinnost motoru konvenčního vznětového motoru. 
 Další částí práce je zjištění průběhů kinematických veličin, setrvačných sil a síly od 
tlaku plynů v jednotlivých vazbách mechanismu. Pro zjištění těchto veličin byl použit 
program MSC Adams. Provedení této analýzy vyžaduje vytvoření 3D modelů, aby bylo 
možné zjistit hmotnosti a momenty setrvačnosti jednotlivých součástí mechanismu. Tvorba 
modelů probíhala v programu Pro/ENGINEER Wildfire 3.0. Výsledky získané z analýzy jsou 
použity ve čtvrté části diplomové práce, která se zabývá pevnostní kontrolou vybraných 
součástí.  
Pro pevnostní kontrolu bylo potřeba nejdříve provést analýzu napjatosti. Ta byla 
provedena v programu využívající metodu konečných prvků Ansys. Pro tuto analýzu jsem si 
vybral ojnici a dvě táhla navrženého mechanismu. Tyto součásti jsem si vybral proto, abych 
zjistil, zda není nějaká z těchto součástí namáhána významně méně. Mechanismus je totiž 
namáhán velmi významně setrvačnými silami a proto by bylo vhodné provést redukci 
hmotnosti právě nejméně namáhané součásti. To by umožnilo chod motoru i při vyšších 
otáčkách. 
V poslední části diplomové práce se zaměřím na zhodnocení získaných výsledků, 
předností a nedostatků navrženého řešení mechanismu motoru s prodlouženou expanzí. 
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2. SPALOVACÍ MOTOR S PRODLOUŽENOU EXPANZÍ 
 
 Pokud má kompresní zdvih spalovacího motoru kratší dráhu než zdvih expanzní, 
mluvíme o spalovacím motoru s prodlouženou expanzí. Takovýto motor pracuje podle 
Atkinsonova nebo Millerova cyklu. Hlavní rozdíl mezi těmito dvě mi cykly je v tom, 
že Atkinsonův cyklus se používá pro motory atmosférické a Millerův cyklus pro motory 
přeplňované. Těchto cyklů lze dosáhnou tak, že se v motoru použije klikový mechanismus, 
který umožňuje zmenšit dráhu pístu při kompresním zdvihu nebo naopak prodloužit dráhu 
pístu při expanzním zdvihu. Další možností dosažení těchto cyklů je nastavení časování 
sacích ventilů tak, aby se zavíraly až při kompresním zdvihu motoru, čímž se zkrátí pouze 
kompresní zdvih.  
 
2.1 Atkinsonův a Millerův cyklus 
 
 Tento cyklus jako první popsal James Atkinson v roce 1882. Jedná se o ideální tepelný 
oběh se smíšeným přívodem a odvodem tepla. Hlavní předností tohoto cyklu je účinnost, 
která je obecně vyšší než u Ottova cyklu či cyklu vznětového motoru.  
  
 
 
 
Obr. 1 Atkinsonův cyklus [5] 
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Děje mezi jednotlivými body p-V diagramu: 
 
1-2: Adiabatická komprese 
2-3: Izochorický přívod tepla 
3-4: Izobarický přívod tepla 
4-5: Adiabatická expanze 
5-6: Izochorický odvod tepla 
6-1: Izobarický odvod tepla 
 
Jednotlivé fáze cyklu znázorňuje diagram vyjadřující závislost tlaku a objemu (p-V 
diagram). Zanesením všech šesti fází cyklu do jednoho diagramu získáme oblast ohraničenou 
dvěma adiabatami, dvěma izochorami a dvěma izobarami. Obsah této oblasti odpovídá práci 
vykonané strojem. [1] Práce At [J] cyklu se spočítá jako součet tepla přivedeného při 
izobarickém QlP [J] a izochorickém QP [J] ději a odvedeného tepla při izobarickém QlO [J] 
a izochorickém QO [J] ději. 
 
   [J]          (1) At =QP + QPl @QO@QOl
 
2.1.1 Stanovení tlaku a teploty v jednotlivých bodech p-V diagramu 
 
 Stanovení teploty a tlaku v jednotlivých bodech provedeme v závislosti na výchozí 
teplotě T1 [K] a tlaku P1 [Pa] p-V diagramu a poměrných veličinách. Poměrné veličiny určíme 
podle  jednotlivých termodynamických dějů diagramu s využitím vzorců základních 
termodynamických dějů. 
 
Kompresní poměr: 
 ε    [-]                                     (2) 1 = V1V2
ffff= V1V3ffff
Expanzní poměr: 
 ε2 =V5V3
ffff=V5V2ffff=
V6
V2
ffff=V6V3ffff   [-] (3) 
Stupeň izochorického zvýšení tlaku: 
 υ = P3P2
ffff= P4P2ffff=
T3
T2
ffff   [-] (4) 
Stupeň izobarického zvětšení objemu: 
 ρ = f   [-] (5) V4V3ffff=
V4
V2
fff
Stupeň izochorického snížení tlaku: 
 f   [-] (6) γ = P5P6ffff=
P5
P1
ffff= T5T6fff
Atkinsonův poměr: 
    [-] (7) A = V6V1
ffff= V5V1ffff=
ε2
ε1
fff
 
kde V [m3] značí objem, T [K] teplotu a P [Pa] tlak v jednotlivých bodech p-V diagramu. 
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     Tab.  1 Tlak a teplota v jednotlivých bodech p-V diagramu 
Bod Tlak P [Pa] Teplota T [K] 
   P1    T11 
 P2 = P1 Aε1κ   T2 =ε1k@ 1 AT1   2 
   P3 = υ A P2 = υ AP1 Aε1κ T3 = υ AT2 = υ AT1Aε1κ @ 1   3 
   P4 = υ A P1 Aε1κ T4 = ρ AT3 = ρ Aυ AT1Aε1κ @ 1   4 
5   P5 = P4A ρε2
ffff gκ = ρε2fff
f gκ
Aυ AP1Aε1κ T5 = ρε2
ffff gκ @ 1AT4 = ρε2fff
f gκ @ 1
Aρ Aυ Aε1κ@ 1AT1  
      P6 = P1 T6 = A AT16 
     (κ  značí exponent polytropy) 
 
2.1.2 Tepelná účinnost Atkinsonova cyklu 
 
Tepelná účinnost ideálního cyklu ηt  [-] je dána podílem práce cyklu At [J] a celkového 
tepla dodaného do oběhu Qd [J]. 
 
 ηt =AtQd
ffff   [-] (8) 
 
 Velmi důležitým parametrem tedy bude Atkinsonův poměr A [-], jeho velikost má 
totiž přímí vliv na práci získanou Atkinsnovým cyklem. Práce cyklu je dána plochou p-V 
diagramu. Při zvyšování Atkinsnova poměru se zvětšuje i plocha p-V diagramu a tím i práce 
cyklu a tepelná účinnost. Pro porovnání tepelné účinnosti s účinností Ottova cyklu a cyklu 
vznětového motoru musíme nejprve odvodit vztah. 
 Při odvozování vztahu tepelné účinnosti vyjdeme ze základního vztahu 8. Do vztahu 8 
dosadíme za práci At [J] vztah 1 a  celkové dodané teplo je v našem případě součet tepla 
přivedeného při izobarickém ději QlP [J] a tepla přivedeného při izochorickém ději QP [J]. 
 
 ηt =
Qp + Qpl + QO + QOl
Qp + Qpl
fffffffffffffffffffffffffffff   [-] (9) 
 
 Jednotlivá tepla vyjádříme pomocí základních vztahů pro jednotlivé děje a dosadíme 
do vztahu 9: 
 
 Q    [J] (10) P = cP A T4@T3
b c
 Q    [J] (11) P
l = cV A T3@T2
b c
 Q    [J] (12) O = cV A T6@T5
b c
 Q    [J] (13) O
l =cP A T1@T6
b c
kde cP [Jkg-1K-1] značí měrnou tepelnou kapacitu za stálého tlaku a cV [Jkg-1K-1] měrnou 
tepelnou kapacitu za stálého objemu. Podíl těchto dvou měrných tepelných kapacit vyjadřuje 
exponent polytropyκ  [-]. 
κ = cPcV
ffff   [-] (14) 
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Nyní dosadíme jednotlivá tepla a exponent polytropy do vztahu 9. 
 
 η = κAcV A T4@T3
b c+ cV A T3@T2b c+ cV A T6@T5b c+ κAcV A T1@T6b c
κAcV A T4@T3
b c+ cV A T3@T2b c
fffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffff   [-] (15) 
 
 
Následují matematické úpravy a dosazení vztahů pro teplotu v jednotlivých bodech 
Atkinsonova cyklu, které jsme určili výše v kapitole 2.1.1 do vztahu 12. 
 
 η = 1@ γ AA AT1@A AT1@κA T1@A AT1
b c
ν Aε1κ @ 1AT1@ε1κ@ 1AT1 + κAρ Aν Aε1κ @ 1@ν Aε1κ @ 1AT1
ffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffff   [-] (16) 
 
Po matematických úpravách dostáváme konečný vztah pro tepelnou účinnost 
Atkinsonova cyklu. Tepelná účinnost je tedy dána vztahem: 
 
 η = 1@ 1ε1κ @ 1
ffffffffA ν Aρ Aε1
κ @ 1A ρε2
fffd eκ @ 1@A + κA A@ 1`
ν@ 1 + κAν A ρ@ 1b c
ffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffffaff   [-] (17) 
 
 Tepelná účinnost Atkinsonova cyklu je tedy závislá na kompresním poměru, 
expanzním poměru,  stupni izochorického zvýšení tlaku, stupni izobarického zvětšení objemu, 
exponentu polytropy a v neposlední řadě na Atkinsonově poměru. Pro ověření správnosti 
výpočtu můžeme zavést podmínku rovnosti kompresního a expanzního poměru (A = 1), 
v tomto případě získáme oběh vznětového motoru a po dosazení podmínky do vztahu 17 nám 
musí vyjít účinnost vznětového oběhu. Pokud zavedeme doplňující podmínku takovou, 
že stupeň izobarického zvětšení objemu se rovná 0 (ρ= 0), dostáváme oběh zážehového 
motoru a tím i vztah tepelné účinnosti pro zážehový motor. 
 
2.1.3 Porovnání tepelné účinnosti 
 
 Porovnání tepelné účinnosti Atkinsonova cyklu jsem provedl vzhledem k ideálnímu 
oběhu vznětového motoru. Tepelnou účinnost těchto dvou cyklů jsem porovnal za podmínek, 
kdy kompresní poměr obou cyklů je stejný a zároveň je stejné i teplo dodané do oběhu. Vztah 
18 vyjadřuje tepelnou účinnost oběhu vznětového motoru, to odpovídá vztahu pro tepelnou 
účinnost Aktinsonova cyklu při A = 1. 
 
 η = 1@ 1ε1κ@ 1
ffffffffA ν Aρκ@ 1ν@ 1 + κA ν A ρ@ 1b cfffffffffffffffffffffffffffffffff   [-] (18) 
 
Zvolené podmínky pro porovnání účinnosti: 
ν = 1,9  
ρ = 1,4  
κ = 1,4  
ε1 = 17  
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 Na grafu 1 je zobrazena závislost tepelné účinnosti na Atkinsonově poměru při výše 
stanovených podmínkách. Při poměru A = 1 (oběh vznětového motoru) je tepelná účinnost 
cyklu nejmenší. Při zvyšování poměru A pozorujeme poměrně strmý nárůst účinnosti až do 
hodnoty A přibližně 1,7. Od této hodnoty je nárůst pozvolný. Lze tedy říct, že za těchto 
podmínek má Atkinsonův cyklus větší tepelnou účinnost jako oběh vznětového motoru 
a se zvyšujícím se poměrem A [-] účinnost roste. Použitím tohoto cyklu tedy lze zvýšit 
účinnost a tedy i hospodárnost motoru. Další důležitý parametr, který má na účinnost motoru 
vliv je kompresní poměr. S rostoucím kompresním poměrem roste i procentuální nárůst 
účinnosti při použití Atkinsonova cyklu. Tato závislost je znázorněna na grafu 2.  
 
              Graf  1 Závislost tepelné účinnosti na Atkinsonově poměru 
 
                
 
  
Na grafu 2 je uvedena závislost procentuálního nárůstu tepelné účinnosti Atkinsonova 
cyklu oproti oběhu vznětového motoru při různých velikostech kompresního poměru. Na 
grafu lze vidět, že nárůst účinnosti je největší při malém kompresním poměru a nejmenší při 
velkém kompresním poměru. Z toho lze usoudit, že Atkinsonův cyklus je více vhodnější pro 
motory s malým kompresním poměrem. Vzhledem k tomu, že vznětové motory zpravidla 
dosahují velkých kompresních poměrů, je vhodnější použít Atkinsonův cyklus na motory 
zážehové.  
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          Graf  2 Závislost procentuálního nárůstu účinnosti na poměru A 
 
 
 
 
 
2.2 Aplikace Atkinsonova a Millerova cyklu 
 
 Použití Atkinsonova nebo Millerova cyklu u spalovacích motorů není snadné. Obecně 
jsou známé pouze dvě základní metody. První metoda těchto cyklů dosahuje pomocí 
klikového mechanizmu, který se od konvenčního spalovacího motoru výrazně liší. 
Nejznámější je Atkinsonův klikový mechanizmus a Andreauův motor. Jejich princip je dále 
popsán v kapitole 2.2.1 a 2.2.2. Druhá metoda k dosažení cyklu s prodlouženou expanzí 
využívá časování sacích ventilů. Využívá pozdního zavření sacího ventilu, čímž se kompresní 
zdvih zkrátí. Tato metoda je obecně snadnější a i proto je nejčastěji využívána.  
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2.2.1 Atkinsonův motor 
 
 Tento motor navrhl v roce 1887 James Atkinson. Prodloužení expanzního zdvihu se 
zde dosahuje pomocí složitého klikového mechanismu. Tento mechanismus je na obrázku 2. 
Základní částí je kliková hřídel F, která vykonává rotační pohyb. Ojnice H vykonává kývavý 
pohyb na čepu l a je spojena s ojnicí E čepem G. Ojnice C je spojena s pístním čepem pístu B 
a zároveň s ojnicí E čepem D. Takový mechanismus tedy umožňuje dosáhnout rozdílného 
zdvihu pístu při kompresi a expanzi, ale zároveň je rozdílný zdvih pístu i při sání a výfuku. 
Nejdelší zdvih pístu je při výfuku a nejkratší při sání. Na obrázku 3 je motor od společnosti 
Manlove, Alliot & Co vyráběný od roku 1889 do roku 1892, který konstrukčně vychází 
z Atkinsonova motoru.  
 
 
                         Obr. 2 Atkinsonův motor [6] 
 
 
                         Obr. 3 Motor společnosti Manlove, Alliot & Co [6] 
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2.2.2 Anreaův motor 
 
 Tento motor zkonstruoval francouzský konstruktér Andreau. Umožňuje stejně jako 
Atkinsonův motor dosáhnout rozdílného stupně komprese a expanze speciálním klikovým 
mechanismem. Tento mechanismus je zobrazen na obrázku 4. 
 Ojnice o spojuje píst se dvěma táhly T1 a T2, z nichž každé má svůj klikový hřídel H1 
a H2. Obě kliky jsou spojeny ozubenými koly Z1 a Z2 tak, že se klikový hřídel H2 se točí 
poloviční rychlostí hřídele H1. Sledujeme-li polohy takto upraveného klikového mechanismu 
v průběhu úplného pracovního cyklu, shledáme, že dráha proběhnutá pístem při sacím 
a kompresním zdvihu je jiná, než při expanzním a výfukovém zdvihu. Sání a kompresi 
připadne kratší zdvih, expanzi a výfuku delší.[1] 
 
 
 
           Obr. 4 Andreauův motor,  vlevo počátek sání, vpravo počátek komprese [1] 
 
 Jak vypadá dráha pístu takového mechanismu je ukázáno v grafu 3. Graf začíná 
dlouhým expanzním zdvihem, následuje nejdelší výfukový zdvih, dále krátký sací a nejkratší 
kompresní zdvih motoru. Na konci výfukového zdvihu píst dochází až ke dnu válce, zatímco 
při kompresním zdvihu zůstane mezi pístem a dnem válce mezera. Tato mezera tvoří 
spalovací prostor motoru. Pokud objem této mezery označíme jako kompresní objem Vk [m3] 
a objem kompresního zdvihu jako V [m3], kompresní poměr se spočítá jako: 
 
 ε1 =V +V KV K
fffffffffff   [-] (19) 
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Graf  3 Průběh zdvihu pístu 
 
 
 Podobně jako kompresní poměr jde určit poměr expanzní. Pokud objem při expanzním 
zdvihu označíme jako Ve [m3] expanzní poměr bude: 
 
2 =V e +V KV K
fffffffffffff   [-] (20)  ε
 
 Takto řešený spalovací prostor není pro spalovací motory ať už zážehové nebo 
vznětové vhodný, protože omezuje či přímo zamezuje možnosti překrývání sacího a výfukové 
ventilu v oblasti horní úvrati pístu. V pístu by proto musely být velmi hluboké drážky pro 
ventily motoru. U vznětových motorů by nemohl být tvořen spalovací prostor dnem pístu 
a docházelo by k horšímu spalování a promíchání paliva se vzduchem. 
  
2.2.3 Pozdní zavírání sacích ventilů 
 
 Metoda pozdního zavření sacího ventilu nabízí oproti Atkinsonově a Andreaově 
motoru snadnější řešení. Touto metodou lze zmenšit kompresní poměr vůči expanznímu 
poměru pomocí vhodného časování uzavírání sacích ventilů.  
 
 
              Obr. 5 Zkrácení komprese [7] 
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 Na obrázku 6 vlevo se nachází píst v dolní úvrati a sací ventil motoru je otevřen, 
u klasického spalovacího motoru by se sací ventil zavřel krátce po dolní úvrati. Jak je vidět, 
zde zůstává sací ventil otevřený i při kompresi a směs paliva se vzduchem je vytlačována zpět 
do sacího potrubí. Tato směs je při následujícím pracovním cyklu do motoru nasávána zpět. 
Sací ventil se uzavírá až daleko za dolní úvratí a teprve nyní začíná komprese. 
 Protože je náplň válce vytlačována zpět do sacího potrubí, je velice obtížné použít tuto 
metodu u motorů s karburátorem. Dochází totiž k velkým pulzacím tlaku v sacím traktu 
motoru. Proto se tato metoda začala používat až s příchodem vstřikovacích systémů. Z tohoto 
důvodu nelze metodu pozdního zavírání ventilů použít například v malé mechanizaci jako 
jsou elektrocentrály, sekačky, zahradní traktory a jiné, kde se stále k odměřování paliva 
používá karburátor.  
 
Výhody metody pozdního zavírání ventilů oproti Atkinsonově a Andreauově motoru jsou: 
- nezvětšuje celkové rozměry motoru, 
- klasické provedení klikového mechanismu, 
- vyšší mechanická účinnost motoru, 
- nezvyšuje setrvačné hmoty motoru, 
- při využití variabilních ventilových rozvodů možnost režimu motoru s klasickým 
pracovním cyklem. 
 
Nevýhody metody jsou: 
- při sání je vytlačena část směsi zpět do sacího potrubí, 
- velké pulzace v sacím potrubí, 
- nemožnost použití na motorech s karburátorem. 
 
2.2.4.1 Toyota prius 1NZ-FXE 
 
 
                   Obr. 6 Motor 1NZ-FXE [8] 
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Jedním ze současných aut, které využívá Atkisonova cyklu je Toyota prius 
s hybridním motorem 1NZ-FXE. Jedná se o atmosférický zážehový řadový čtyřválec 
s objemem válců 1497 cm3. Maximální výkon je 57 kW při otáčkách motoru 5000 min-1 
a kroutící moment 111 Nm při otáčkách 4200 min-1. Kompresní poměr je udáván 13:1, ten je 
ale ve skutečnosti nižší, protože tento motor k dosažení Atkinsonova cyklu používá poslední 
zmiňovanou metodu pozdního zavření sacích ventilů a kompresní poměr, který je udáván, je 
platný při cyklu zážehového motoru. Tento motor se objevuje pouze v hybridní variantě 
s elektromotorem, je zde vidět, že je kladen velký důraz na spotřebu motoru a na snížení 
produkovaných emisí.  
Kdyby motor pracoval pouze podle Atkinsonova cyklu, měl by velmi malý výkon, 
který by nestačil potřebám auta, proto je zde použito variabilní časování ventilů, díky kterému 
je možno přepnout na cyklus zážehového motoru, který poskytuje větší měrný výkon motoru 
za cenu horší účinnosti a vyšších emisí. 
Časování sacích a výfukových ventilů je uvedeno na obrázku 8. Výfukový ventil 
otevírá 34° před dolní úvratí a zavírá 2° po horní úvrati. Sací ventil otevírá 15° po horní úvrati 
a zavírá 105° po dolní úvrati při práci motoru v Atkinsonově cyklu. Když je potřeba velký 
výkon motoru, pracuje motor podle oběhu zážehového motoru a sací ventil otevírá 18° před 
horní úvrati a zavírá 72° po dolní úvrati.  
 
  
 
Obr. 7 Časování sacích a výfukových ventilů [9] 
 
 Variabilní časování ventilů je prováděno pomocí systému VVT-i (Obr. 9). Tento 
systém umožňuje skokovou změnu časování sacího ventilu. „Vlastní vačka, která působí na 
ventil není spojena s hřídelí napevno, ale je možný částečný otočný pohyb vačky s osou 
otáčení v hřídeli. Tento pohyb je omezen dorazy a i při poměrně malém pootočení vačky vůči 
hřídeli je prodloužena doba otevření sacího ventilu, což umožňuje dodávku dostatečného 
množství směsi paliva se vzduchem a tím zlepšení výkonových charakteristik v závislosti na 
otáčkách.“ [17]  
 Specifikem tohoto motoru je také vyřešení problematiky spojené s vytlačením části 
směsi zpět do sacího potrubí. Tento problém je vyřešen tak, že na sacím potrubí je umístěn 
„zásobník“ vzduchu, ten slouží k akumulaci vytlačené směsi. Při kompresním zdvihu se tedy 
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směs vytlačí do tohoto zásobníku, odkud je při sacím zdvihu opět nasávána do pracovního 
prostoru motoru. Zásobník je v tomto případě tvořen přímo sacím potrubím. To lze vidět na 
obrázku 10, vzduch tedy vstupuje přes klapku do zásobníku a odtud je odváděn k jednotlivým 
válcům motoru. 
 
 
                         Obr. 8 Systém VVT-i [10] 
 
 
                       Obr. 9 Sací potrubí [9] 
 
 Toyota prius ukazuje cestu, jakou lze snížit spotřebu a emise vozidla, bohužel za cenu 
nízkého výkonu motoru, proto se většinou takovéto motory používají u hybridních pohonů, 
kde je malý výkon spalovacího motoru kompenzován elektromotorem.  
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2.2.4.2 Mazda xedos 9 KJ-ZEM 
 
 Motor s označením KJ-ZEM pracuje podle Millerova cyklu, jedná se o zážehový 
vidlicový přeplňovaný šestiválec s úhlem rozevření válců 60°. Celkový objem válců motoru 
je 2254 cm3. Kompresní poměr je udáván jako 10:1, avšak stejně jako v případě motoru   
1NZ-FXE je skutečný kompresní poměr menší než je uvedený. Jsou zde použity čtyři ventily 
na válec s rozvodem DOHC. Motor nemá variabilní časování ventilů, proto pracuje stále 
podle Millerova cyklu. Maximální výkon motoru je 162 kW při 5500 min-1 a největší kroutící 
moment 294 Nm při 3500 min-1.  
 Výfukový ventil otevírá 47° před dolní úvratí a zavírá 5° po horní úvrati. Sací ventil 
otevírá 2° před horní úvratí a zavírá 70° po dolní úvrati. Jak je vidět, sací ventil zavírá dříve 
oproti motoru 1NZ-FXE a tedy i Atkinsonův poměr bude nižší a tím i nižší tepelná účinnost 
motoru. Ale motor má díky tomu větší měrný výkon. Je tedy potřeba zvolit vhodný 
Atkinsonův poměr, aby měl motor dobrou tepelnou účinnost i měrný výkon. 
 
 
 
Obr. 10 Řez motorem KJ-ZEM [11] 
Brno, 2010  25    
Vysoké učení technické v Brně  Bc. Jaroslav Filipi 
Fakulta strojního inženýrství   
 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
26  Brno, 2010 
 
 
                                                  Obr. 11 Časování ventilů motoru KJ-ZEM 
 
 Důležitou součástí tohoto motoru je Lysholmovo dmychadlo (Obr. 13). „Jedná se  
o vysoce výkonné řemenem poháněné dmychadlo, složené z jedno samčího a jednoho 
samičího rotoru se třemi a pěti laloky. Rotor samčí se otáčí po směru hodinových ručiček 
maximální rychlostí 35.000 min-1 a rotor samičí se otáčí proti směru hodinových ručiček 
maximální rychlostí 21.000 min-1. Mezi těmito hřídelemi je určitá mezera, do které je 
na jednom konci nasáván vzduch. Tato mezera ale není všude stejná. Kuželovité tvarování 
obou hřídelí způsobuje, že je mezera na opačném konci menší. Výsledkem protichůdného 
otáčení hřídelí je vzduch stlačený ještě dříve, než opustí prostor dmychadla. Přestože se jedná 
o řemenem poháněné dmychadlo a stlačení vzduchu není natolik velké, aby docházelo 
k jeho extrémnímu zahřívání, jsou v systému sání použity dva mezichladiče stlačeného 
vzduchu.“ [12] 
 Lysholmovo dmychadlo je umístěno mezi válci motoru, jak je vidět na obrázku 11. 
Kromě přeplňování motoru má zde další důležitou funkci a to omezovat proudění směsi 
z pracovního prostoru zpět do sacího systému. Má tedy i podobnou funkci jako zásobník 
vzduchu vytvořený v sacím potrubí u motoru 1NZ-FXE. 
 
 
                                         Obr. 12 Lysholmovo dmychadlo [13]  
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3. NÁVRH MECHANISMU HNACÍHO ÚSTROJÍ MOTORU 
 
 Při návrhu mechanismu hnacího ústrojí motoru jsem vycházel ze základních parametrů 
válcové jednotky motoru Zetor Z 1104. Jedná se o čtyřválcový řadový motor přeplňovaný 
turbodmychadlem. Jeho základní parametry jsou jmenovitý výkon 53 kW při jmenovitých 
otáčkách motoru 2200 min-1 a maximální točivý  moment 316 Nm s převýšením točivého 
momentu 37,4 %. Parametry válcové jednotky jsou zdvih pístu 120 mm, vrtání válce 105 mm, 
kompresní poměr 17 a celkový objem válců 4156 cm3. Spalovací prostor motoru je toroidní 
a je tvořen dnem pístu.  
S ohledem na rozměry této válcové jednotky jsem provedl návrh mechanismu hnacího 
ústrojí vycházející z Atkinsonova motoru a Andreaova motoru. Návrh spočívá v sestrojení 
klikového mechanismu v programu MSC Adams a sestavení průběhu zdvihu pístu, následné 
porovnání a výběr vhodnější varianty klikového mechanismu. 
 
 
 
 
                               Obr. 13 Motor Z 1104 [14] 
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3.1 Mechanismus hnacího ústrojí Atkinsonova motoru 
 
 Na obrázku 14 je zobrazen návrh mechanismu hnacího ústrojí motoru v okamžiku 
počátku expanzního zdvihu. Základní rozměry hlavních součástí mechanismu jsou: 
- poloměr zalomení klikového hřídele F  rf = 120 mm, 
- rozteč mezi oky ojnice E    LOE = 200 mm, 
- rozteč mezi oky ojnice H    LOH = 153,5 mm, 
- rozteč mezi oky ojnice C    LOC = 330 mm, 
- rozteč mezi čepy D a G    LDG = 20 mm, 
- vzdálenost čepu l od osy klikového hřídele F ex = 200 mm, 
- přesazení čepu l od osy klikového hřídele F ey = 13,5 mm. 
 
 
Obr. 14 Návrh Atkinsonova motoru 
 
 Zdvih pístu tohoto navrženého řešení je zobrazen na grafu 4. Na tomto grafu jsou 
jednotlivé fáze cyklu v pořadí expanzní, výfukový, sací a kompresní zdvih. Lze zde vidět, že 
při žádné fázi cyklu motoru zdvih není stejný. Nejdelší je zde výfukový zdvih a nejkratší 
zdvih pístu nastává při kompresi. Délka a okamžik počátku jednotlivých zdvihů v závislosti 
na úhlu natočení klikového hřídele ukazuje následující tabulka. 
 
            Tab.  2 Délky jednotlivých zdvihů Atkinsonova motoru 
Zdvih Délka zdvihu [mm] Počátek zdvihu [°] Konec zdvihu [°] 
Sací 70,6 247 287 
Kompresní 60,6 287 360 
Expanzní 110 0 121 
Výfukový 120 121 247 
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Graf 4 Dráha pístu Atkinsonova motoru 
 
 
 Při tomto návrhu se podařilo dosáhnout velmi dobrého Atkinsonova poměru, který má 
hodnotu A = 1,7. Mohli bychom tedy oproti klasické koncepci vznětového motoru očekávat 
velmi dobrou tepelnou účinnost. Ale velkým nedostatkem řešení je to, že píst při výfukovém 
zdvihu dochází až ke dnu válce motoru a při expanzním zdvihu dochází píst pouze do 
vzdálenosti 10 mm od dna válce motoru. Při návrhu se tato vzdálenost nepodařila zmenšit na 
požadovanou úroveň, která je dána požadovaným kompresním poměrem 17. Kompresní 
poměr navrženého řešení je 7. Pro spalovací motory platí, že čím je kompresní poměr menší, 
je menší i tepelná účinnost motoru. Tento vliv na účinnost motoru převládá a celková 
účinnost navrženého řešení je tedy menší než účinnost konvenčního vznětového motoru 
s kompresním poměrem 17. Z výše uvedeného vyplívá, že navržené řešení motoru 
neumožňuje použít toroidní spalovací prostor, který je tvořen pouze dnem pístu, což lze také 
považovat za nevýhodu tohoto řešení. 
 Další nedostatek návrhu vidím v tom, že přechod pístu mezi výfukovým a sacím 
zdvihem není pozvolný, ale je poměrně ostrý a lze tedy očekávat velké zrychlení pístu, které 
vzhledem k setrvačným hmotám mechanismu není zanedbatelné. To stejné platí i o přechodu 
pístu mezi sacím a kompresním zdvihem. 
 Vzhledem k výše uvedeným nedostatkům navrženého řešení lze konstatovat, že 
navržené řešení mechanismu hnacího ústrojí motoru není pro požadované parametry válcové 
jednotky vhodné. Atkinsonův motor je vhodnější použít spíše pro zážehové motory, které 
mají menší kompresní poměr a využívají spalovací prostor, který není tvořený dnem pístu. 
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3.2 Mechanismus hnacího ústrojí Andreaova motoru 
 
 Funkce Andreaova motoru je vysvětlena v kapitole 2.2.2. Na obrázku 15 je zobrazen 
mechanismus hnacího ústrojí motoru v okamžiku počátku expanzního zdvihu a jsou zde 
vyznačeny všechny hlavní rozměry nutné pro sestrojení mechanismu v programu MSC 
Adams a zjištění průběhu zdvihu pístu. Tyto hlavní rozměry jsou: 
- poloměr zalomení klikového hřídele H1    rh1 = 40 mm, 
- poloměr zalomení klikového hřídele H2   rh2 = 63 mm, 
- vzdálenost osy klikového hřídele H1 od osy válce  eh1 = 80 mm, 
- vodorovná vzdálenost os klikových hřídelů H1 a H2 eh2 = 47 mm, 
- svislá vzdálenost os klikových hřídelů H1 a H2  eh1h2 = 165,1 mm, 
- rozteč mezi oky táhla T1     Lt1 = 130,5 mm, 
- rozteč mezi oky táhla T2     Lt2 = 147,1 mm, 
- rozteč mezi oky ojnice O     Loj = 270 mm. 
 
 
 
Obr. 15 Návrh Andreaova motoru 
 
 Graf zdvihu pístu je sestrojen v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele H2 
v pořadí expanzní, výfukový, sací a kompresní zdvih. Jednotlivé zdvihy mají stejně jako 
u Atkinsonova motoru rozdílnou velikost, avšak zde se podařilo odstranit několik nedostatků, 
které se vyskytovaly v předcházejícím řešení. Délky jednotlivých zdvihů pístu a okamžik 
počátku zdvihů v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele H2 ukazuje tabulka 3. 
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            Tab.  3 Délky jednotlivých zdvihů Andreaova motoru 
Zdvih Délka zdvihu [mm] Počátek zdvihu [°] Konec zdvihu [°] 
Sací 70 193 290 
Kompresní 70,2 290 360 
Expanzní 120 0 104 
Výfukový 119,8 104 193 
 
 
Graf  5 Zdvih pístu Andreaova motoru 
 
 
 
 Tato varianta mechanismu hnacího ústrojí motoru má Atkinsonův poměr  
A = 1,668, můžeme tedy očekávat, že tepelná účinnost bude vyšší, než je tomu u konvenčního 
vznětového motoru. Lze zde použít toroidní spalovací prostor tvořený dnem pístu a tím 
dosáhnout požadovaného kompresního poměru 17. Tuto skutečnost umožňuje to, že na rozdíl 
od Atkinsonova motoru lze volit rozměry mechanismu tak, aby píst při výfukovém 
i expanzním zdvihu dobíhal přibližně do stejné vzdálenosti ode dna válce motoru. Při horní 
úvrati výfukového zdvihu vzniká mezera mezi dnem válce a dnem pístu o velikosti 0,2 mm. 
Při porovnání průběhu zdvihu pístu s variantou Atkinsonova motoru lze předpokládat, že zde 
bude na píst působit menší zrychlení. Nevýhodou tohoto řešení jsou velké setrvačné hmoty 
mechanismu a velké základní rozměry součástí.  
 Při porovnání výhod a nevýhod navržených řešení Atkisnova a Andreaova motoru 
jsem dospěl k závěru, že varianta Andreaova motoru je pro vznětové motory výhodnější. 
Hlavními důvody jsou větší účinnost a větší kompresní poměr. Proto se budu dále zabývat 
pouze navrženou variantou Andreaova motoru. 
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4. PRACOVNÍ OBĚH NAVRŽENÉHO ANDREAOVA MOTORU 
 
 Pracovní oběh motoru je důležité znát pro stanovení základních vlastností a namáhání 
strojních součástí motoru. Můžeme tedy určit maximální tlaky, teploty, účinnost, práci 
a výkon motoru. Nejprve je potřeba zjistit, za jakých podmínek dosahuje motor nejvyšší 
tepelné účinnosti a sestavit ideální pracovní oběh motoru (p-V diagram). Pro určení namáhání 
strojních součástí silou od tlaku plynů je potřeba mít k dispozici data o průběhu tlaku ve válci 
motoru. Vzhledem k tomu, že tato data nejsou k dispozici, provedl jsem pro získání těchto dat 
simulaci v programu Lotus Engine Simulation.  
 
4.1 Tepelná účinnost motoru 
 
 Tepelná účinnost motoru je dána vztahem 17 odvozeným v kapitole 2.1.2. Kompresní, 
expanzní a Atkinsonův poměr jsou dány konstrukcí motoru. Stupeň izochorického zvýšení 
tlaku a izobarického zvětšení objemu je závislý na velikosti přivedeného tepla. Celkové 
přivedené teplo do oběhu motoru je dáno velikostí objemu válce při sacím zdvihu 
a výhřevností paliva při stechiometrické směsi. Kompresní poměr motoru je v našem případě 
ε1 = 17, expanzní poměr ε2 = 28,35 a Atkinsonův poměr A = 1,668. Stupeň izochorického 
zvýšení tlaku a izobarického zvětšení objemu se ze známých veličin nedá určit, je známé 
pouze celkové teplo přivedené do oběhu motoru, nikoliv podíl tepla přivedeného při stálém 
objemu a tlaku. Z toho důvodu jsem sestrojil průběhy závislostí tepelné účinnosti na stupni 
izochorickém zvýšení tlaku a izobarickém zvětšení objemu, kde tyto poměry mění svou 
velikost podle velikosti podílu přivedeného celkového tepla od 0 % do 100 %. 
 
Graf  6 Závislost stupně zvýšení tlaku a zvětšení objemu 
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Graf  7 Vliv ρ a υ na tepelnou účinnost motoru 
 
 
Graf 7 ukazuje vliv stupně izochorického zvýšení tlaku a izobarického zvětšení 
objemu na tepelnou účinnost motoru. Nejvyšší tepelné účinnosti motor dosahuje při 
nejvyšším ρ a zároveň nejnižším υ. Tento stav odpovídá tomu, že všechno přivedené teplo je 
přiváděno pouze při izochorickém ději a tepelný oběh motoru odpovídá tepelnému oběhu 
zážehového motoru s prodlouženou expanzí. 
 Nejnižší tepelné účinnosti motor dosahuje při opačném stavu. Tedy pokud přivedeme 
všechno teplo při izobarickém ději. Tomuto stavu odpovídá tepelný oběh dieselova motoru 
s prodlouženou expanzí. 
 Pokud bychom všechno teplo přivedli pouze při izochorickém ději, dosáhli bychom 
nejvyšší účinnosti, ale vzhledem k tomu, že motor má velký kompresní poměr, by maximální 
tlaky plynu v motoru dosahovaly 26 MPa. To by znamenalo velmi značné namáhání strojních 
součástí motoru. Řešením je buďto snížit kompresní poměr nebo přivádět část tepla při 
izobarickém ději. Tepelná účinnost motoru roste s rostoucím kompresním poměrem, proto 
kdybychom snížili kompresní poměr, klesla by i tepelná účinnost a dosáhli bychom opačného 
výsledku než požadujeme. 
 Proto je vhodnější přivádět část tepla při izobarickém ději. Tímto způsobem sice 
nedosáhneme nejvyšší možné účinnosti pracovního oběhu, ovšem maximální tlaky plynu 
klesnou na přijatelnou mez. 
 Z tohoto důvodu jsem sestavil ideální pracovní oběh motoru s prodlouženou expanzí 
s ohledem na namáhání strojních součástí a tepelnou účinnost motoru při stupni izochorického 
zvýšení tlaku υ = 1,835 a stupni izobarického zvětšení objemu ρ = 2,223. 
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4.2 Ideální pracovní oběh motoru 
 
 Ideální pracovní oběh motoru jsem sestavil ze známých hodnot zdvihu pístu 
a množství přivedeného tepla. Základní vlastnosti tohoto cyklu budu porovnávat s oběhem 
vznětového motoru při stejných podmínkách. 
 
Graf  8 Diagram pracovního oběhu navrženého motoru 
 
 
 Tepelná účinnost cyklu je zjištěna podle vztahu 17. Dále můžeme zjistit práci, kterou 
motor vykoná během jednoho pracovního cyklu a teoretický výkon při jmenovitých otáčkách 
motoru n = 2200 min-1. Při podmínce Atkinsonova poměru A =1 zjistíme tyto veličiny i pro 
oběh vznětového motoru. Výsledné hodnoty jsou uvedeny v tabulce 4. 
 
            Tab.  4 Základní vlastnosti pracovních cyklů 
Motor Tepelná účinnost [%] 
Práce cyklu  
[kJ] 
Teoretický výkon 
[kW] 
Navržený 
motor 68,88 1,374 25,188 
Vznětový 
motor 62,64 2,136 39,151 
 
 Na základě získaných dat, můžeme říct, že podle předpokladu je tepelná účinnost 
navrženého motoru větší než je tomu u konvenčního vznětového motoru, ale naopak práce 
cyklu a tedy i teoretický výkon motoru je nižší. 
Vysoké učení technické v Brně  Bc. Jaroslav Filipi 
Fakulta strojního inženýrství   
 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
4.3 Reálný pracovní oběh motoru 
 
 Motor, který by měl podobné parametry a konstrukci, aby bylo možné změřit tlak 
plynu během pracovního cyklu není k dispozici, proto je reálný oběh motoru zjištěn pomocí 
simulace provedenou v programu Lotus Engine Simulation. Bohužel v základní verzi tento 
program nabízí pouze simulaci motoru s konvenčním klikovým mechanismem. Výsledky 
simulace bylo nutné upravit tak, aby průběh tlaku plynů odpovídal průběhu zdvihu pístu 
navrženého Andreaova motoru. Z tohoto důvodu se jedná pouze o odhad reálného pracovního 
oběhu motoru. Pro přesné zjištění průběhu tlaku ve válci je nutné motor sestrojit a provést 
měření. 
 
 
Obr. 16 Model motoru v programu Lotus Engine Simulation 
 
 Protože nejsou známé všechny parametry potřebné k provedení simulace, byla použita 
nadstavba programu Lotus Simulation – Concept Tool. Zde byly zadány známé parametry 
motoru a zbylé se dopočítávají podle daných vztahů. Výsledkem simulace je tedy průběh 
tlaku ve válci pro konvenční vznětový motor v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele. 
Tento průběh byl následně upraven a výsledný průběh je v grafu  9. Zde je uveden v závislosti 
na úhlu natočení klikového hřídele H2 navrženého Andreaova motoru. Protože expanzní zdvih 
má počátek, když je natočení klikového hřídele 0°, byl průběh grafu pro přehlednost posunut 
a počáteční fáze je tedy sací zdvih motoru. 
 V grafu 10 si lze všimnout, že u takto konstruovaného motoru je negativní plocha p-V 
diagramu vytvářená v průběhu sání a výfuku výrazně menší, než jak je tomu u konvenčního 
vznětového motoru a tedy negativní vliv na účinnost této plochy bude nižší. 
 Takto vytvořený průběh tlaku ve válci motoru je již vhodný k provedení simulace 
programem MSC Adams a zjištění průběhů sil od tlaku plynů v jednotlivých vazbách 
mechanismu. 
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        Graf  9 Průběh tlaku ve válci motoru 
 
 
        Graf  10 Reálný pracovní diagram navrženého Andreaova motoru 
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5. 3D MODEL MECHANISMU 
 
 Model mechanismu je vytvořený pomocí programu Pro/ENGINEER Wildfire 3.0. 
Jeho tvorba je nezbytnou součástí pro zjištění hmotnosti a tenzoru setrvačnosti jednotlivých 
strojních součástí mechanismu hnacího ústrojí motoru. Vytvořené modely budou dále sloužit 
k provedení napěťové analýzy. Hlavní rozměry součástí byly stanoveny pomocí 
doporučených hodnot v závislosti na vrtání válce uvedené v literatuře 15. 
 
5.1 Táhla T1 a T2 
 
Táhla T1 a T2 jsou voleny tak, že mají shodný tvar i rozměry, kromě rozteče mezi oky 
táhla. Tvar táhel je navržen jako tvar ojnice s dělenou hlavou konvenčního spalovacího 
motoru. Tvař dříku je navržen ve tvaru I. Rozteč mezi oky táhla T1 je Lt1 = 130,5 mm a táhla 
T2 je Lt2 = 147,1 mm. Ostatní rozměry jsou shodné a jejich velikost je: 
- šířka dříku      T = 35 mm, 
- vnitřní průměr oka táhla   DH1 = 30 mm, 
- vnější průměr oka táhla   DH2 = 45 mm, 
- vnitřní průměr hlavy táhla   DD1 = 62 mm, 
- vnější průměr hlavy táhla   DD2 = 72 mm, 
- tloušťka oka táhla    HH = 36 mm, 
- tloušťka hlavy táhla    HD = 42 mm, 
- největší tloušťka dříku táhla  t01 = 18,5 mm, 
- nejmenší tloušťka dříku táhla  t0 = 6 mm. 
 
 
 
Obr. 17 Táhla T1 a T2 
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 Součástí táhel jsou i ložiskové pánve v hlavě táhla a ložiskové pouzdro v oku táhla. 
Ložiskové pánve jsou navrženy na tloušťku 2 mm, stejně jako ložiskové pouzdro. 
 
5.2 Ojnice O 
 
 Ojnice je navržena s nedělenou hlavou. Tato konstrukce lze použít, protože pro 
montáž nebude potřeba hlavu ojnice dělit. Konstrukce má několik výhod. Tyto výhody jsou 
menší hmotnost ojnice, konstrukční jednoduchost, menší náročnost výroby a samozřejmě 
nižší cena. Oko ojnice je řešeno jako trapézové. Hlava ojnice je umístěna na společném čepu 
s oky táhel T1 a T2, proto mají shodný vnitřní průměr. Ložisková pouzdra jsou zde použita 
stejně jako u táhel o tloušťce 2 mm. Základní rozměry ojnice jsou: 
- rozteč mezi oky ojnice   Loj = 270 mm, 
- šířka dříku      T = 35 mm, 
- vnitřní průměr oka ojnice   DH1 = 30 mm, 
- vnější průměr oka ojnice   DH2 = 45 mm, 
- vnitřní průměr hlavy ojnice   DD1 = 30 mm, 
- vnější průměr hlavy ojnice   DD2 = 45 mm, 
- střední tloušťka oka ojnice   HH = 36 mm, 
- tloušťka hlavy ojnice   HD = 36 mm, 
- největší tloušťka dříku ojnice  t01 = 18,5 mm, 
- nejmenší tloušťka dříku ojnice  t0 = 6 mm. 
 
 
 
Obr. 18 Ojnice O 
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5.3 Píst a pístní čep 
 
 Píst je konstrukčně vyřešen tak, že jeho dno vytváří toroidní spalovací prostor, který je 
u vznětových motorů s přímým vstřikem paliva nejčastěji využíván. Je zde zvoleno plovoucí 
uložení pístního čepu. Základní rozměry pístu jsou: 
- průměr pístu     D = 105 mm, 
- výška pístu     Hp = 138 mm, 
- kompresní výška pístu   Hk = 81 mm, 
- vzdálenost mezi nálitky pro pístní čep Ho = 40,8 mm, 
- vnitřní průměr pláště pístu   Hč = 91 mm, 
- průměr otvoru pro pístní čep   Dč = 30 mm, 
- výška prvního můstku   Hm1 = 11 mm, 
- výška druhého můstku   Hm2 = 5 mm, 
- tloušťka dna pístu    t = 7 mm. 
 
Základní rozměry pístního čepu jsou: 
- vnější průměr pístního čepu   Dč1 = 30 mm, 
- vnitřní průměr pístního čepu  Dč2 = 20 mm, 
- délka pístního čepu    Lč = 85 mm. 
 
 
 
Obr. 19 Píst a pístní čep 
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5.4 Klikové hřídele H1 a H2 
 
 Pro cíle diplomové práce je postačující znát pouze vlastnosti zalomení klikových 
hřídelí. Z tohoto důvodu je vymodelováno pouze zalomení klikové hřídele. Celková 
konstrukce klikových hřídelí tedy není navržena. Hlavní rozměry klikových hřídelí jsou: 
- průměr hlavního čepu    dHh = 72 mm, 
- šířka hlavního čepu     bHh = 58 mm, 
- průměr ojničního čepu    dHo = 57 mm, 
- šířka ojničního čepu     bHo = 45 mm, 
- šířka ramene      cH = 25 mm, 
- délka ramene klikové hřídele H1   rH1 = 40 mm, 
- délka ramene klikové hřídele H2   rH2 = 63 mm. 
 
5.5 Ozubené soukolí 
 
 Ozubené kolo soukolí je navrženo jako soukolí s přímými zuby s převodovým poměr 
0,5. Pro toto soukolí jsem zvolil modul ozubení 3. Pastorek má počet zubů 38 a ozubené kolo 
má počet zubů 76. 
 
 
Obr. 20 Ozubené soukolí 
 
5.6 Ojniční čep 
 
 Ojniční čep má délku 120 mm a vnější průměr 30 mm. Vzhledem k tomu, že je 
poměrně dlouhý a předpoklad je, že bude velmi namáhán, je navržen jako plný. 
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5.7 Sestava mechanismu 
 
 Sestava mechanismu hnacího ústrojí motoru byla nutná sestavit pro kontrolu 
správnosti jednotlivých rozměrů strojních součástí. Kontrola mechanismu proběhla 
v pořádku. Žádná součást mechanismu do sebe při pohybu nenaráží a není proto potřeba 
model mechanismu upravovat. Ovšem studií pohybu sestavy byla zjištěna další nevýhoda 
mechanismu. Tou je nemožnost použití klasické konstrukce vyvážení klikového hřídele 
pomocí vývažků umístěných na zalomení klikového hřídele z toho důvodu, že ojniční čep při 
svém pohybu dochází velmi blízko zalomení hřídele H1 i H2. Proto je u tohoto mechanismu 
potřeba navrhnout jiná konstrukce vývažků. 
 
 
 
                             Obr. 21 Sestava mechanismu 
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6. PRŮBĚHY KINEMATICKÝCH VELIČIN MECHANISMU 
 
 Pohyb jednotlivých součástí mechanizmu hnacího ústrojí motoru se od konvenčního 
velice liší. Obě klikové hřídele vykonávají rotační pohyb. Kliková hřídel H1 má při otáčkách 
2200 min-1 úhlovou rychlost 230,38 rad/s. Kliková hřídel H2 se oproti H1 točí poloviční 
rychlostí a její úhlová rychlost je tedy 115,19 rad/s. Hlava táhla T1 i T2 vykonává rotační 
pohyb zatímco oko táhla vykonává obecný rovinný pohyb. Píst zároveň s okem ojnice koná 
posuvný pohyb a hlava ojnice s ojničním čepem koná obecný rovinný pohyb.  
Vzhledem k těmto skutečnostem je pohyb mechanismu velice složitý. Proto jsem 
vytvořil model v programu MSC Adams a provedl simulaci, jejíž výstupem jsou průběhy 
kinematických veličin jednotlivých součástí mechanismu. Dalšími zajímavými veličinami 
jsou velikosti úhlů mezi jednotlivými prvky. Jsou to úhly α, β a γ. Jejich umístění lze vidět na 
obrázku 22. Na tomto obrázku je zobrazena poloha mechanismu na začátku expanzního 
zdvihu (vlevo) a na začátku výfukového zdvihu (vpravo). Jak lze vidět, kliková hřídel H1 se 
tedy otáčí po směru hodinových ručiček a kliková hřídel H2 proti směru hodinových ručiček. 
Na obrázku 23 je stejný mechanismus v pozicích počátku sacího (vlevo) a kompresního 
zdvihu (vpravo). Velikosti jednotlivých úhlů jsou dále uvedeny v tabulce 5. 
 Nejdůležitější průběhy kinematických veličin jsou dráha, rychlost a zrychlení pístu, 
které odpovídají i kinematickým veličinám pístního čepu a oku ojnice. Dále dráha, rychlost 
a zrychlení ojničního čepu, jehož kinematické veličiny jsou shodné s hlavou ojnice a okem 
táhla T1 i T2.  
 
 
Obr. 22 Počátek expanzního a výfukového zdvihu 
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Obr. 23 Počátek sání a počátek komprese 
 
Tab.  5 Úlhy v jednotlivých fázích 
Počátek fáze Úhel α [°] Úhel β [°] Úhel γ [°] 
Sání 72,26 188,3 1,7 
Komprese 55,3 301,48 8,66 
Expanze 35,65 0 0,34 
Výfuk 56,85 96,58 14,04 
 
6.1 Model mechanismu v MSC Adams 
 
 Model mechanismu v MSC Adams je vytvořen tak, že místo skutečných tvarů 
strojních součástí jsou použity náhrady tvořené pomocí prvků link (zalomení klikových 
hřídelů, táhla a ojnice). Zbylé součásti jsou vytvořeny pomocí prvků cylinder (píst, ojniční 
čep). Typy vazeb, které jsem použil, jsou vazby joint, translational, fixed a gear. Vazby typu 
joint jsem použil při spojení klikových hřídelí s táhly, táhla s ojničním čepem, ojniční čep 
s ojnicí a ojnici s pístem. Vazba translational byla použita na pístu, aby nedocházelo k jinému 
pohybu pístu než v ose válce. Vazba gear spojuje obě zalomení klikových hřídelí, kvůli této 
vazbě muselo být vytvořeno pomocné těleso pomocí prvku link, které je spojeno s oběma 
zalomeními klikových hřídelí a zároveň vazbou fixed spojeno s prvkem ground. Na tomto 
prvku je dále umístěn marker, který vytváří referenční bod pro vazbu gear. Následně byly 
zadány vlastnosti jednotlivých prvků podle výsledků z analýzy vytvořených modelů. Jedná se 
o zadání hmotnosti, umístění těžiště a tenzorů setrvačnosti k souřadnému systému těžiště. 
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 Průběh zatížení mechanismu silou od tlaku plynů byl získán z reálného pracovního 
cyklu motoru. Umístění této síly je na horní hraně pístu v ose válce. Pro správné vyhodnocení 
simulace bylo potřeba dosáhnout otáček klikového hřídele H2 2200 min-1. Proto jsem použil 
vazbu motion a nastavil požadované otáčky.  
 
 
                                              Obr. 24 Model v MSC Adams 
 
6.2 Průběhy kinematických veličin pístu 
 
Dráha, rychlost a zrychlení pístu je uvedeno v grafech 11, 12 a 13. Počáteční fáze je 
expanze, následuje výfuk, sání a komprese. Vše je uváděno v závislosti na úhlu natočení 
klikového hřídele H2, tomu odpovídá úhel β. Souřadnicový systém je zvolen tak, že osa y je 
umístěna v ose válce a její kladný směr směřuje nahoru v obrázku 22 v poloze počátku 
expanze. Osa x je umístěna na horní hraně pístu a kladný směr je doprava. Hodnota 0 tedy 
odpovídá horní úvrati pístu při expanzním zdvihu. Pohyb pístu je umožněn pouze v ose y. 
Kinematické veličiny pístu i jiných součástí motoru jsou zjišťovány při jmenovitých otáčkách 
2200 min-1 klikového hřídele H1. Největší zdvih nastává při expanzi a nejmenší při sání. 
Největší rychlosti je dosaženo při úhlu β = 156° a její velikost je 14,95 m/s. Největšího 
zrychlení píst dosahuje při úhlu natočení klikového hřídele β = 2° a velikost zrychlení je 3699 
m/s2.  
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        Graf 11 Dráha pístu 
 
        Graf 12 Rychlost pístu 
 
        Graf 13 Zrychlení pístu 
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6.3 Průběhy kinematických veličin ojničního čepu 
 
 Kinematické veličiny ojničního čepu jsou zjištěny k ose y, která je shodná s osou y 
u průběhu kinematických veličin pístu a k ose x, která je kolmá na osu y, umístěná ve středu 
ojničního čepu a její kladný směr je doprava. Dráha čepu v ose x vyjadřuje výkyv ojnice, 
tento výkyv musí být co nejmenší, protože při velkém výkyvu dochází k nárazu do pláště 
pístu. V tomto případě dochází také k tomu, že ojniční čep dochází velice blízko ke klikové 
hřídeli H2 a v horším případě do ní naráží. Stejně jako u vyšetřování kinematických veličin 
pístu je zde počáteční fáze expanze. 
 
        Graf 14 Dráha ojničního čepu 
 
        Graf 15 Rychlost ojničního čepu 
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Graf 16 Zrychlení ojničního čepu 
 
 
 Z výsledných grafů je zřejmé, že průběhy kinematických veličin ojničního čepu v ose 
y jsou stejné jako v případě pístu. Ojniční čep má tedy v ose válce stejný průběh dráhy a tedy 
i ostatních kinematických velič. Jiná situace je ale v ose x, zde je vidět poměrně značný výkyv 
dráhy. Největší výkyv dráhy nastává při úhlu β = 302° a jeho hodnota je 77 mm, to způsobuje, 
že čep při kompresním zdvihu dochází velmi blízko ke klikovému hřídeli H2. Tato vzdálenost 
limituje velikost průměru klikového hřídele. 
 Velmi důležitou veličinou je zrychlení ojničního čepu zejména v ose x. Lze si 
všimnout, že největších zrychlení v ose x dosahuje ojniční čep právě tehdy, když dosahuje 
největších zrychlení v ose y. Dá se tedy předpokládat, že zatížení čepu od setrvačných sil 
bude velmi značné jak v ose x tak v ose y. Vzhledem k tomu, že ojniční čep dosahuje velmi 
podobných velikostí zrychlení jako píst, můžeme vyvodit závěr, že ojniční čep dosahuje 
většího zrychlení než píst. 
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7. PRŮBĚHY SETRVAČNÝCH SIL A SÍLY OD TLAKU PLYNŮ 
 
 Průběhy setrvačných sil a síly od tlaku plynů byly zjištěny v jednotlivých vazbách 
mechanismu. Tyto průběhy sil jsou dále použity ke kontrole namáhání součástí mechanismu. 
Síly jsou zjištěny ve dvou osách a to v ose y, která je umístěna v ose válce motoru a její 
kladný směr směřuje nahoru stejně jako při zjišťování průběhů kinematických veličin. Osa x 
je umístěna na horní hraně pístu při počátku expanzního zdvihu a její kladný směr směřuje 
doprava např. podle obrázku 22. Na následujících grafech je vždy znázorněna setrvačná síla, 
síla od tlaku plynů a celková výsledná síla v jednotlivé ose.  
 Vyšetřovanými průběhy sil jsou síly působící na píst, na oko a hlavu ojnice, oko 
a hlavu táhla T1 a T2 a točivý moment působící na klikovou hřídel H1. Všechny tyto průběhy 
jsou zjištěny v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele H2. 
 
7.1 Síla působící na píst 
 
 Síla působící na píst je dána průběhem tlaku ve válci zjištěného v kapitole 4.3. Síla 
dosahuje svého maxima na počátku expanzního zdvihu a má hodnotu 82,3 kN.  
 
Graf 17 Síla působící na píst 
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7.2 Síly působící na ojnici 
 
V grafu 18 a 19 je průběh sil ve vazbě mezi pístem a ojnicí. Podle předpokladu je 
největší síla v ose y, kde celková síla dosahuje hodnoty 75,85 kN. Setrvačná síla zde není 
oproti celkové příliš velká. Důvodem jsou nízké jmenovité otáčky motoru, které jsou 2200 
min-1.  
 
       Graf 18 Průběhy sil v pístním čepu v ose x 
 
 
       Graf 19 Průběhy sil v pístním čepu v ose y 
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V grafu 20 a 21 jsou znázorněny průběhy sil ve vazbě mezi ojnicí a ojničním čepem, 
oproti předcházejícímu grafu si lze všimnout, že tvar průběhu sil se nemění, ale mění se pouze 
jejich velikost. To je způsobeno změnou velikosti setrvačné síly jak v ose x tak v ose y. Tuto 
změnu velikosti způsobuje hmotnost ojnice. Největší síla působí v ose y při začátku 
expanzního zdvihu, kde proti ní působí setrvačná síla. Výsledná síla v ose y je tedy 72 kN. 
Největšího zatížení ojnice je tedy dosahováno na počátku expanzního zdvihu. 
 
        Graf 20 Průběhy sil v hlavě ojnice v ose x 
 
 
        Graf 21 Průběhy sil v hlavě ojnice v ose y 
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7.3 Síly působící na táhlo T1 
 
 Síly působící na táhlo T1 byly zjištěny v oku a hlavě táhla. Toto odpovídá vazbě mezi 
okem táhla a ojničním čepem a mezi hlavou táhla a klikového čepu. Průběhy sil v oku táhla 
jsou znázorněny v grafu 22 a 23. Zde lze vidět, že značně velké síly působí jak v ose x tak 
v ose y. Setrvačnou sílu ovlivňuje hmotnost pístu, pístního čepu, ojnice, ojničního čepu 
a táhla T2. Z tohoto důvodu zde setrvačná síla způsobuje velké namáhání. Největší celkové 
síly v ose x je dosaženo na začátku expanzního zdvihu β = 6° a má hodnotu 26,6 kN. V ose y 
dosahuje celková síla nejvyšší hodnoty 49,7 kN při úhlu natočení klikového hřídele β = 4°.  
V grafu 24 a 25 jsou vykresleny síly působící v hlavě táhla. Tvar průběhů sil je shodný 
s průběhy sil v grafu 22 a 23, rozdílné jsou pouze velikosti sil, tato rozdílnost je způsobena 
velikostí setrvačné síly v ose x a v ose y. Setrvačnou sílu totiž ovlivňuje i hmotnost táhla. 
Největší celkové síly v ose x je dosaženo na začátku expanzního zdvihu při úhlu β = 6° a má 
hodnotu 24,9 kN. V ose y dosahuje celková síla nejvyšší hodnoty 46,7 kN při úhlu natočení 
klikového hřídele β = 4°. 
Největší zatížení táhla tedy nastává stejně jako tomu je u ojnice na začátku expanzního 
zdvihu motoru. 
 
Graf 22 Průběh sil v oku táhla T1 v ose x 
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Graf 23 Průběh sil v oku táhla T1 v ose y 
 
 
 
Graf 24 Průběh sil v hlavě táhla T1 v ose x 
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Graf 25 Průběh sil v hlavě táhla T1 v ose y 
 
 
 
 
7.4 Síly působící na táhlo T2 
 
 Síly působící na táhlo T2 byly zjištěny v oku a hlavě táhla. Toto odpovídá vazbě mezi 
okem táhla a ojničním čepem a mezi hlavou táhla a klikového čepu. Průběhy sil v oku táhla 
jsou znázorněny v grafu 26 a 27. Stejně jako u táhla T1 lze vidět, že značné síly působí jak 
v ose x tak v ose y. Setrvačnou sílu ovlivňuje hmotnost pístu, pístního čepu, ojnice, ojničního 
čepu a táhla T1. Setrvačná síla tedy způsobuje velké namáhání. Největší celkové síly v ose x 
je dosaženo na začátku expanzního zdvihu β = 6° a má hodnotu 29,7 kN. V ose y dosahuje 
celková síla nejvyšší hodnoty 20,7 kN při úhlu natočení klikového hřídele β = 6°.  
V grafu 28 a 29 jsou vykresleny síly působící v hlavě táhla. Tvar průběhů sil je shodný 
s průběhy sil v grafu 26 a 27, rozdílné jsou pouze velikosti sil, tato rozdílnost je způsobena 
velikostí setrvačné síly v ose x a v ose y. Setrvačnou sílu totiž ovlivňuje i hmotnost táhla. 
Největší celkové síly v ose x je dosaženo na začátku expanzního zdvihu při úhlu β = 6° a má 
hodnotu 30,5 kN. V ose y dosahuje celková síla nejvyšší hodnoty 18,6 kN při úhlu natočení 
klikového hřídele β = 6°. 
Největší zatížení táhla tedy nastává stejně jako v případě ojnice a táhla T1 na začátku 
expanzního zdvihu motoru. 
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Graf 26 Průběh sil v oku táhla T2 v ose x 
 
 
 
Graf 27 Průběhy sil v oku táhla T2 v ose y 
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Graf 28 Průběhy sil v hlavě táhla T2 v ose x 
 
 
 
Graf 29 Průběhy sil v hlavě táhla T2 v ose y 
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7.5 Točivý moment 
 
 V grafu 30 je zobrazen průběh točivého momentu, který působí na klikovou hřídel H1. 
Největšího točivého momentu motor dosahuje na začátku expanzního zdvihu a jeho hodnota 
je 1199 Nm. Průměrná hodnota točivého momentu je 95,1 Nm. Protože jsou klikové hřídele 
H1 a H2 spojeny pomocí ozubených kol s převodovým poměr i = 2, má průběh točivého 
momentu stejný tvar, ale velikost točivého momentu je dána vztahem 21: 
 
 i = N 1N 2
fffff= M 2M 1fffff    [-] (21) 
kde N [min-1] značí otáčky hřídele a M [Nm] točivý moment hřídele. 
 
 Podle vztahu 21 působí na klikový hřídel H2 dvojnásobný točivý moment. Jeho 
maximální hodnota je tedy 2398 Nm a průměrná hodnota točivého momentu je 190,2 Nm. 
Ovšem kliková hřídel H2 se oproti hřídeli H1 musí točit poloviční úhlovou rychlostí. 
 
Graf 30 Točivý moment klikové hřídele H1 
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8. PEVNOSTNÍ KONTROLA TÁHEL T1, T2 A OJNICE 
 
 Pro pevnostní kontrolu je potřeba nejdříve udělat analýzu napjatosti táhel a ojnice. Pro 
tuto analýzu jsem použil program Ansys, který využívá metody konečných prvků (MKP). 
Nejdříve je potřeba zjistit nebezpečné stavy součástí, k tomu lze využít výsledků průběhů 
setrvačných sil a síly od tlaku plynů zjištěné v kapitole 7. 
 Tabulka 6 a 7 udává silové účinky a zrychlení působící na jednotlivé součásti 
mechanismu ve vybraných nebezpečných stavech. Nebezpečné stavy odpovídají okamžiku, 
kdy na každou součást působí maximální síla.  
 
Tab.  6 Silové účinky v nebezpečném stavu 
Úhel hřídele H2 
[°] 
Úhel výkyvu 
[°] 
Síla v ose x 
[kN] 
Síla v ose y 
[kN] 
Celková síla 
[kN] Součást 
Táhlo T1 2 25,33 25,75 -49,68 55,96 
Táhlo T2 4 32,8 -29,6 -20,76 36,15 
Ojnice 3 0,6 -0,58 -75,85 75,85 
 
Tab.  7 Velikosti zrychlení v nebezpečném stavu 
Celkové 
zrychlení 
[m/s2] 
Úhlová 
rychlost 
[rad/s] 
Úhlové 
zrychlení 
[rad/s2] 
Zrychlení v ose x 
[m/s2] 
Zrychlení v ose y 
[m/s2] Součást 
Táhlo T1 1800 -3557 3987 119,8 1858 
Táhlo T2 1881 -3542 4011 20,36 22072 
Ojnice 0,01 -3664 3664 -21,8 6814 
 
 Souřadný systém, ke kterému jsou uvedeny hodnoty v tabulkách 6 a 7 je shodný se 
souřadným systémem v kapitolách 6 a 7.  
 Bezpečnost je posuzována vzhledem k materiálu s označením 15 230.7. Jedná se 
o materiál s dobrou svařitelností a obrobitelností. Ocel je vhodná k zušlechťování, nitridování 
a povrchovému kalení. Používá se především na výrobu bezešvých trubek, klikových hřídelí, 
hlav vrtulí, ojnic, ojničních šroubů a matic, hnací nápravy, páky řízení, vahadel a ventilů. 
Mechanické vlastnosti oceli jsou mez pevnosti Rm = 980 až 1180 MPa, mez kluzu Re = 835 
MPa. 
 
8.1 Tvorba modelu pro analýzu v programu Ansys 
 
 Pro napěťovou analýzu v programu Ansys jsem použil modely součástí vytvořených 
v kapitole 5.  Pro vysíťování součástí jsem zvolil element solid 187. Tento prvek jsem zvolil 
proto, že je velmi vhodný pro volné síťování součástí. V oku a hlavě součástí jsou vytvořeny 
pomocné „ježky“ z prvků link 10. Jedná se o prutové prvky, které mohou přenášet buď jen tah 
nebo tlak. V tomto případě musí přenášet pouze tlak. Důležitým parametrem je průřez prutu, 
který byl stanoven metodou vymezení olejové vrstvy podle literatury 18. Dále tyto prvky 
slouží k zadání silových účinků a okrajových podmínek. Silové účinky se tedy na součást 
přenášejí pomocí těchto prutů pouze při tlaku. Pro zadání silových účinků je potřeba natočit 
součásti tak, aby hlavní souřadný systém modelu byl shodný se souřadným systémem, při 
kterém byly zjištěny hodnoty v tabulkách 6 a 7. Takto připravené modely sou vidět na 
obrázkách 25, 26 a 27. 
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                    Obr. 25 Síť táhla T1 
 
                   Obr. 26 Síť táhla T2 
 
                   Obr. 27 Síť ojnice 
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8.2 Pevnostní kontrola táhla T1 
 
 Na obrázkách 28 a 29 je zobrazena analýza napjatosti táhla T1. Maximální hodnota 
redukovaného napětí je 341,47 MPa. Toto napětí je zjištěno na hraně oka táhla. Zde je ale 
nutno brát v úvahu to, že napětí v tomto místě je výrazně ovlivněno zvolenou metodou 
výpočtu. Sílové účinky jsou zadávány do středu oka na prvky link 10. Počet těchto prvků 
velmi ovlivňuje rozložení sil na oko táhla. Lze tedy předpokládat, že zvýšení počtu prvků link 
10 povede ke snížení napětí v hlavě táhla. Nebezpečné místo je tedy v oblasti napojení dříku 
na hlavu táhla. V tomto místě se vyskytuje redukované napětí o hodnotě  308,15 MPa. 
Bezpečnost vzhledem k meznímu stavu pružnosti při statickém zatížení je dána vztahem 21, 
v tomto případě je tedy bezpečnost k = 2,71. 
 
Rek =  
σred
    [-] (21) 
kde Re [MPa] značí mez kluzu materiálu a σred [MPa] označuje redukované napětí.  
 
 
 
 
Obr. 28 Redukované napětí táhla T1 
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Obr. 29 Redukované napětí krčku táhla T1 
 
 
8.3 Pevnostní kontrola táhla T2 
 
 Analýza napjatosti táhla T2 je zobrazena na obrázkách 30 a 31. Maximální redukované 
napjetí vzniká v oblasti přechodu hlavy táhla a dříku. V tomto místě dosahuje redukované 
napětí hodnoty 342,76 MPa. Podle vztahu 21 je tedy bezpečnost vzhledem k meznímu stavu 
pružnosti při statickém zatížení rovna k = 2,44. Při porovnání napjatosti s táhlem T1 si lze 
všimnout, že táhlo T1 je namáháno především tlakově a táhlo T2 je namáháno především na 
tah. Místa největšího napětí jsou přibližně stejná, ovšem v táhle T1 vzniká menší redukované 
napětí. 
 V obou případech si lze všimnout, že v oblasti dříku není napětí příliš velké. Proto při 
optimalizaci součástí by se v těchto místech dala součást odlehčit. Došlo by ke snížení 
hmotnosti, což by mělo za následek to, že mechanismus by byl namáhán menšími 
setrvačnými silami. V navrženém mechanismu jsou velké setrvačné síly a motor tedy nemůže 
dosahovat vysokých otáček. Pokud by se podařilo jednotlivé součásti odlehčit tak, že by se 
setrvačné síly výrazně snížily, bylo by možné provozovat motor i ve vyšších otáčkách.  
 Jak si lze všimnout, do napěťové analýzy táhel T1 i T2 nebyly zahrnuty ojniční šrouby. 
Při zahrnutí ojničních šroubů do analýzy dochází ke zvýšení napětí v oblastech okolo 
umístění šroubů. 
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Obr. 30 Redukované napětí táhla T2 
 
Obr. 31 Redukované napětí krčku táhla T2 
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8.4 Pevnostní kontrola ojnice 
 
 U napěťové analýzy ojnice nastal podobný případ jako u napěťové analýzy táhla T1, 
kdy je jako místo o největším napětím uvedena hrana hlavy ojnice, avšak to je způsobeno 
metodou zadávání silových účinků. Hodnota tohoto napětí je zde 438,94 MPa. 
Pravděpodobnější nebezpečné místo součásti je stejně jako u ostatních součástí v oblasti 
přechodu hlavy ojnice a dříku. Zde je hodnota redukovaného napětí 375,47 MPa. Bezpečnost 
vzhledem k meznímu stavu pružnosti při statickém zatížení je tedy podle vztahu 21 k = 2,22. 
Napěťová analýza je zobrazena na obrázcích 32 a 33. 
 U všech analyzovaných součástí je tedy místo s nejvyšším redukovaným napětím 
přechod hlavy a dříku. Napětí v tomto místě lze snížit například zvětšením poloměru zaoblení. 
Tím je nižší hodnota součinitele koncentrace napětí, čímž se redukované napětí sníží. Lze si 
všimnout že ojnice je ze všech analyzovaných součástí nejvíce namáhána. Síla, která působí 
v hlavě ojnice je největší a dalo se tudíž předpokládat, že se zde bude vyskytovat i největší 
hodnota redukovaného napětí. 
 
 
 
 
Obr. 32 Redukované napětí ojnice 
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Obr. 33 Redukované napětí krčku ojnice 
 
 U obou táhel i ojnice je kontrolována bezpečnost vůči meznímu stavu pružnosti při 
statickém zatížení. Protože jsou tyto součásti jsou namáhány cyklicky, musí se tedy 
kontrolovat i únavová životnost. Vzhledem k rozsáhlé z problematice únavové životnosti při 
víceosém namáhání není tato kontrola provedena.  Pro kontrolu lze využít software FEMFAT, 
který dokáže převzít model a napětí z programu ANSYS. Na práci by tedy bylo vhodné 
navázat výpočtem únavové životnosti součástí. 
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9. ZÁVĚR 
 
 Hlavním cílem diplomové práce bylo navrhnout mechanismus vznětového motoru 
s prodlouženou expanzí. Výhoda motoru s tímto mechanismem spočívá ve větší tepelné 
účinnosti oproti konvenčnímu vznětovému motoru. Tato vlastnost byla ověřena v první části 
práce. Ze získaných poznatků vyplývá, že čím většího prodloužení expanze dosáhneme, tím je 
i tepelná účinnost vyšší, ovšem bylo zde zjištěno, že hodnota, o kterou se tepelná účinnost 
zvýší, klesá s rostoucím kompresním poměrem. Tento koncept motoru je tedy vhodná volba 
především pro zážehové motory, které mají obecně nižší kompresní poměr než vznětové 
motory. 
 Při návrhu mechanismu jsem vycházel z konstrukce Atkinsonova a Andreaova 
motoru. Varianta Atkinsonova motoru nebyla shledána jako vhodná především proto, že se 
nepodařilo dosáhnout požadovaného kompresního poměru a nebylo možné vytvořit spalovací 
prostor ve dně pístu. Z tohoto důvodu se jako vhodnější jeví varianta Andreaova motoru, 
u které se podařilo splnit všechny požadované parametry a zbývající část diplomové práce se 
tedy zabývá pouze touto variantou mechanismu. 
 V další části práce jsem sestrojil ideální pracovní cyklus navrženého motoru. Pomocí 
tohoto cyklu bylo zjištěno, že nejvyšší tepelné účinnosti dosáhne motor za podmínky, kdy 
celkové teplo se přivede pouze při izochorickém ději. To ale vede k velkému zvýšení tlaku 
v motoru, proto se část tepla musí přivádět při izobarickém ději. U navrženého motoru byla 
zjištěna hodnota tepelné účinnosti 68,88 %. 
 Vytvořením 3D modelu došlo ke kontrole mechanismu při jeho pohybu. Kontrolovat 
bylo nutné především prolínání jednotlivých součástí. Dále tento model slouží pro zjištění 
hmotností a momentů setrvačnosti součástí mechanismu nutných pro analýzu průběhu 
kinematických veličin, síly od tlaku plynů a setrvačných sil. Při analýze setrvačných sil bylo 
zjištěno, že mechanismus je setrvačnými silami velmi výrazně namáhán. Proto motor nemůže 
pracovat ve vysokých otáčkách. Při zvýšení otáček motoru je proto nutné odlehčit součásti 
mechanismu, aby setrvačné síly dosahovaly nižších hodnot. 
 V poslední části diplomové práce byla provedena pevnostní kontrola ojnice a obou 
táhel. Bylo zjištěno, že největší redukované napětí se vyskytuje v ojnici a je tedy nejvíce 
namáhána. Nebezpečné místo je u ojnice i táhel v oblasti přechodu hlavy a dříku. Zmenšení 
redukovaného napětí v tomto místě lze dosáhnout například zvětšením poloměru zaoblení. 
 Hlavní nevýhody mechanismu, které byly zjištěny, jsou velké rozměry mechanismu, 
velké setrvačné síly, velká hmotnost a konstrukční složitost. Proto by mechanismus mohl mít 
využití především jako stacionární motor pracující při nízkých jmenovitých otáčkách, kde je 
kladen důraz na spotřebu motoru, jako například pohon elektrických generátorů popř. lodní 
motor. 
 Mechanismus motoru s prodlouženou expanzí představuje jednu z možných variant, 
jak lze snížit spotřebu a emise výfukových plynů motoru, na které je v dnešní době kladen 
velký důraz. Vzhledem k tomu, že motor není zkonstruován, nebylo tedy možné provést 
příslušná měření a výsledky ověřit. 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 
Zkratky 
MKP – metoda konečných prvků 
F  – kliková hřídel 
H – ojnice Atkinsonova motoru 
E – ojnice Atkinsonova motoru 
C – ojnice Atkinsonova motoru 
l – čep Atkinsonova motoru 
G – čep Atkinsonova motoru 
D – čep Atkinsonova motoru 
B – píst Atkinsonova motoru 
O – ojnice Andreaova motoru 
T1 – táhlo Andreaova motoru 
T2 – táhlo Andreaova motoru 
H1 – kliková hřídel Andreaova motoru 
H2 – kliková hřídel Andreaova motoru 
Z1 – ozubené kolo Andreaova motoru 
Z2  – ozubené kolo Andreaova motoru 
 
Symboly 
At  [J] – práce cyklu 
Qd  [J] – dodané teplo 
QlP  [J] – teplo přivedené při izobarickém ději 
QP  [J] – teplo přivedené při izochorickém ději 
QlO  [J] – teplo odvedené při izobarickém ději 
QO  [J] – teplo odvedené při izochorickém ději 
T [K] – teplota 
P [MPa] – tlak 
V  [m3] – objem 
Vk  [m3] – kompresní objem 
Ve  [m3] – expanzní objem 
ε1 [-] – kompresní poměr 
ε2  [-] – expanzní poměr 
υ [-] – stupeň izochorického zvýšení tlaku 
ρ [-] – stupeň izobarického zvětšení objemu 
γ [-] – stupeň izochorického snížení tlaku 
A [-] – Atkinsonův poměr 
  [-] – tepelná účinnost ηt
n [min-1] – otáčky 
κ [-] – exponent polytropy 
cP  [Jkg-1K-1] – měrná tepelná kapacita za stálého tlaku 
cV  [Jkg-1K-1] – měrná tepelná kapacita za stálého objemu 
rf  [mm] – poloměr zalomení klikového hřídele F 
LOE  [mm] – rozteč mezi oky ojnice E  
LOH  [mm] – rozteč mezi oky ojnice H  
LOC  [mm] – rozteč mezi oky ojnice C 
LDG  [mm] – rozteč mezi čepy D a G  
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ex  [mm] – vzdálenost čepu l od osy klikového hřídele F 
ey  [mm] – přesazení čepu l od osy klikového hřídele F 
rh1  [mm] – poloměr zalomení klikového hřídele H1 
rh2  [mm] – poloměr zalomení klikového hřídele H2 
eh1  [mm] – vzdálenost osy klikového hřídele H1 od osy válce 
eh2  [mm] – vodorovná vzdálenost os klikových hřídelů H1 a H2 
eh1h2  [mm] – svislá vzdálenost os klikových hřídelů H1 a H2 
Lt1  [mm] – rozteč mezi oky táhla T1  
Lt2  [mm] – rozteč mezi oky táhla T2  
Loj  [mm] – rozteč mezi oky ojnice O  
T  [mm] – šířka dříku   
DH1  [mm] – vnitřní průměr oka 
DH2  [mm] – vnější průměr oka  
DD1  [mm] – vnitřní průměr hlavy   
DD2  [mm] – vnější průměr hlavy   
HH  [mm] – tloušťka oka  
HD  [mm] – tloušťka hlavy   
t01  [mm] – největší tloušťka dříku    
t0  [mm] – nejmenší tloušťka dříku  
D  [mm] – průměr pístu  
Hp  [mm] – výška pístu  
Hk  [mm] – kompresní výška pístu 
Ho  [mm] – vzdálenost mezi nálitky pro pístní čep 
Hč  [mm] – vnitřní průměr pláště pístu  
Dč  [mm] – průměr otvoru pro pístní čep 
Hm1  [mm] – výška prvního můstku 
Hm2  [mm] – výška druhého můstku  
t   [mm] – tloušťka dna pístu  
Dč1  [mm] – vnější průměr pístního čepu  
Dč2  [mm] – vnitřní průměr pístního čepu 
Lč  [mm] – délka pístního čepu  
dHh  [mm] – průměr hlavního čepu  
bHh  [mm] – šířka hlavního čepu   
dHo  [mm] – průměr ojničního čepu 
bHo  [mm] – šířka ojničního čepu   
cH  [mm] – šířka ramene  
rH1  [mm] – délka ramene klikové hřídele H1  
rH2  [mm] – délka ramene klikové hřídele H2 
α  [°] – úhel natočení klikového hřídele H1 
β  [°] – úhel natočení klikového hřídele H2 
γ  [°] – úhel výkyvu ojnice 
i [-] – převodový poměr 
N  [min-1] – otáčky klikového hřídele 
M  [Nm] – točivý moment 
Rm  [MPa] – mez pevnosti 
Re  [MPa] – mez kluzu 
σred  [MPa] – redukované napětí 
k [-] – bezpečnost vzhledem k meznímu stavu pružnosti 
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Výpočet tepelné účinnsoti při různém přívodu tepla navrženého řešení:
Vrtání válce: D 105mm:=
Zdvihový objem motoru při kompresi:Vzk 70.2mm D2






2
⋅ pi⋅ 607.863 cm3⋅=:=
Zdvihový objem motoru při expanzi: Vze 120mm D2






2
⋅ pi⋅ 1.039 103× cm3⋅=:=
Potřebné množství vzduchu na kg paliva λ=1: Vzd 12.76 m
3
kg
:=
Množství přivedeného paliva: Mp
Vzk
Vzd
4.764 10 5−× kg=:=
Výhřevnost paliva: Hu 41868 kJkg:=
Zdvihový objem motoru při sání:Vzs 70mm D2






2
⋅ pi⋅ 606.131 cm3⋅=:=
Celkové teplo přivedené do objehu: Qpc Mp Hu⋅ 1.995 kJ⋅=:=
Objem spalovacího prostoru: Vk
Vzk
17 1−
37.991 cm3⋅=:=
Kompresní poměr: ε1 17:=
Expanzní poměr: ε2 1
Vze
Vk
+ 28.35=:= ε2i ε2:=
Atkinsonův poměr:A
ε2
ε1
1.668=:=
Exponent polytropy:k 1.4:=
Procentni_podil READPRN "procento.dat"( ):=
Teplo přivedené při stálem objemu:Qpv Qpc Procentni_podil⋅:=
Teplo přivedené při stálem tlaku: Qpp Qpc Qpv−:=
Tlak v bodě 1 P-V diagramu: P1 0.1MPa:=
Tlak v bodě 2 P-V diagramu: P2 P1 ε1
1.4
⋅:=
Tlak v bodě 3 P-V diagramu:P3
Qpv 1.4 1−( )⋅
Vk
P2+:=
Stupeň izocorického zvýšení tlaku:ν P3
P2
:=
Objem v bodě 4 P-V diagramu: V4
Qpp 1.4 1−( )⋅
P3 1.4⋅
Vk+:=
Stupeň izobarického zvětšení objemu: ρ V4
Vk
:=
i 0 100..:=
Tepelná účinnost cyklu: ηi 1
1
ε1
k 1−
νi ρi⋅ ε1
k 1−
⋅
ρi
ε2




k 1−
⋅ A− k A 1−( )⋅+
νi 1− k νi⋅ ρi 1−( )⋅+⋅−












100⋅:=
0 20 40 60 80 100
60
65
70
75
ηi
i
η
0
0
1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
11
12
13
14
15
16
17
18
19
20
21
22
23
24
25
62.523
63.017
63.482
63.92
64.332
64.722
65.09
65.439
65.77
66.084
66.382
66.666
66.937
67.195
67.441
67.675
67.9
68.114
68.32
68.516
68.704
68.885
69.058
69.224
69.383
...
=
η100 73.095=
Porovnání tepelné účinnosti navrženého motoru
Objem spalovacího prostoru: Vk
Vzk
17 1−
37.991 cm3⋅=:=
Stupeň izochorického zvýšení tlaku: ν ν21 1.835=:=
Stupeň izobarického zvětšení objemu:ρ ρ21 2.223=:=
Tepelná účinnost navrženého řešení:
Kompresní poměr: ε1 17:=
Expanzní poměr: ε2 1
Vze
Vk
+ 28.35=:=
ηn 1
1
ε1
k 1−
ν ρ⋅ ε1
k 1−
⋅
ρ
ε2






k 1−
⋅ A− k A 1−( )⋅+
ν 1− k ν⋅ ρ 1−( )⋅+⋅−










100⋅ 68.885=:=
Čas jednoho cyklu: t 1s
18.333
:=
Práce cyklu: At
ηn
100
Qpc⋅ 1.374 kJ⋅=:=
Teoretický výkon:Pt
At
t
25.188 kW⋅=:=
Tepelná účinnost objehu vznětového motoru:
Kompresní poměr: ε1 17:=
Expanzní poměr: ε2 ε1 17=:=
Atkinsonův poměr: A 1:=
ηv 1
1
ε1
k 1−
ν ρ⋅ ε1
k 1−
⋅
ρ
ε2






k 1−
⋅ A− k A 1−( )⋅+
ν 1− k ν⋅ ρ 1−( )⋅+⋅−










100⋅ 62.637=:=
Zdvihový objem motoru při sání:Vzs 120mm D2






2
⋅ pi⋅ 1.039 103× cm3⋅=:=
Množství přivedeného paliva: Mp
Vzs
Vzd
8.143 10 5−× kg=:=
Celkové teplo přivedené do objehu: Qpc Mp Hu⋅ 3.409 kJ⋅=:=
Práce cyklu: At
ηv
100
Qpc⋅ 2.136 kJ⋅=:=
Teoretický výkon: Pt
At
t
39.151 kW⋅=:=
